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Diplomová práce obsahuje návrh sklápěcího mechanizmu pro adaptér na kukuřici Cornpower 
8-75 společnosti BISO Schrattenecker. Adaptér je určen pro mlátičky New Holland. Práce 
obsahuje porovnání používaných mechanizmů konkurence. Dále se práce věnuje návrhu zcela 
odlišného mechanizmu, řešení jeho kinematiky hydraulického obvodu a pevnostního výpočtu 
metodou MKP včetně výpočtů kontaktů. Výkresová dokumentace je provedena v programu 













































The master’s thesis contains a plan of hinged adapter for cord header Cornpower 8-75 of the 
BISO Schrattenecker Company. The adapter is designed for threshing machines New 
Holland. The thesis includes a comparison of the mechanisms used by competitors. Further it 
contains design of the entirely different mechanism, its kinematics solution of the hydraulic 
circuit and calculating of the strength using FEM method, including calculation of contacts. 
The drawing documentation is done in Catia V5 and strength calculations in NX-Ideas and 
Marc 2010 
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1 ÚVOD 
Kukuřice je významná plodina pocházející z Ameriky. Je velmi rozšířená po 
celém světě a má široké využití. Používá se v potravinářství na výrobu mouky, 
krupice, piva, alkoholu a škrobu. Ve farmacii se využívá na výrobu penicilinu a 
antibiotik. Je to také významná krmná rostlina sloužící k vytváření krmných směsí. 
Zelené části rostliny se zpracovávají do siláží. Kukuřice je taká velmi vhodná do 
biomasy a následně využita jako obnovitelný zdroj energie v bioplynových 
elektrárnách. [1] 
Kukuřice se sklízí dvěma způsoby. V případě sklizně pomocí řezaček se rostlina 
sklízí celá a je řezačkou nařezaná na malé části. Ty se využívají do siláží nebo do 
biomasy. Druhý způsob je pomocí mlátiček a adaptérů, kdy se odděluje zrno od 
zbylých částí rostliny. Ty zůstávají na poli a slouží jako hnojivo. Kukuřice se vysévá 
s roztečí 70 cm a sklízí se pomocí adapterů, které se připojují k mlátičkám. Pevné 
adaptéry se vyrábějí o záběrech 6 (4,2m), 8 (5,6m) a 12 (8,4m) řádků kukuřice. 
Alternativou k pevným adaptérům jsou sklápěcí adaptéry. Sklápěcí adaptéry se 
používají o šířce 8 (5,6m) řádků. V současnosti je jejich využití již zcela běžné. Oproti 
klasickým pevným lištám díky sklápění nemusí obsluha pracně a zdlouhavě lištu 
odpojovat a nakládat na přepravný podvozek. U pevné lišty musí tuto činnost 
obsluha provádět vždy, když přejíždí mezi poli, kde není dostatečný prostor pro 
přejezd s připojeným adaptérem. Dále pak po ukončení práce, tento čas muže zabrat 
podstatnou část dne, především pak na menších polích. Sklápěcí adaptéry tedy šetří 
potřebný čas a zvyšují komfort pro obsluhu stroje. [2] 
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1.1 CÍLE PRÁCE 
Společnost BISO Schrattenecker vyrábí a dodává adaptéry pro mlátičky New 
Holland (Obr. 1.2). Pevné adaptéry dodává ve všech obvyklých záběrech (Obr. 1.3), ale 
ve výrobním programu jim dosud chybí sklápěná verze. Na požadavky společnosti je 
v této diplomové práci navržena varianta sklopného adaptéru, která přináší nové 
tvůrčí nápady do běžně zavedených konstrukcí. Základním cílem je vyplnit 
produktovou mezeru v nabídce společnosti BISO Schrattenecker.  
 
Obr. 1.2 – Mlátička New Holland modelová řada CX8000 s výkonem 220-330 kW. [3] 
 
Obr. 1.3 – Pevný osmiřádkový adaptér BISO Cornpower 8-70 pro mlátičky New Holland. [4]
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2 TEORIE ADAPTÉRŮ 
V této části je uveden popis a přehled adaptérů, které jsou na trhu běžně 
dostupné. Nechybí schéma pohonů, konstrukce sklápění konkurenčních firem.  
2.1 FUNKCE LIŠTY 
2.1.1 Schéma sečícího procesu 
Špičky adaptéru rozrážejí řádky kukuřičných stonků a navádějí jednotlivé 
stonky ke vtahovacím řetězům, ty následně vtáhnou a přidrží stonek při pohybu 
celého stroje. Stonek tak pokračuje do místa, kde je useknut rotačními noži 
umístěnými těsně před podávacím šnekem. Uříznutá rostlina je pak pomocí šneku 
dopravena do středu lišty. Tam si ji odebírá pásový dopravník s lištami, který je 
součástí mlátičky. 
 
Obr. 2.1 – Schéma sečícího procesu. 
 
Obr. 2.2 – Vtahovací řetězy s nožem. [3] 
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2.1.2 Schéma pohonu pevné lišty 
Adapter je poháněn mlátičkou z obou stran. Po připojení adaptéru musí 
obsluha připojit kardanovou hřídel. Tím je přenášen výkon na kraje adapteru. Na 
okrajích adaptéru je mechanickými převody přenášen na rozváděcí hřídel a na 
podávací šnek. Ten je na rozdíl od rozváděcího hřídele celistvý a je poháněn pouze 
z jedné strany, rozváděcí hřídel je dělená a každá poháněná zvlášť, rozváděcí 





Obr. 2.3 – Pohon pevného adaptéru. 
2.2 PŘEHLED FIREM  
V tomto přehledu jsou uvedeny výrobci zaměřující se na výrobu mlátiček s adaptéry, 
nebo pouze na samostatné adaptéry na kukuřici se zaměřením na dostupnost 






Jhon Deere / Zürn www.zuern.de 
Laverda www.laverdaworld.com 
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2.3 ŘEŠENÍ SKLÁPĚCÍHO MECHANIZMU KONKURENČNÍCH FIREM  
Adaptér se skládá ze třech částí. Pevná středová část je upnuta k mlátičce. 
Krajní části jsou sklopné nad pevnou část pomocí jednoduchých mechanizmů, které 
jsou ovládány přímočarými hydromotory. Ty jsou zásobeny tlakovým médiem 
z mlátičky. Sklopné adaptéry se z důvodu omezeného rozměru sklopené lišty při 
přepravě vyrábějí o záběru 8 řádků kukuřice.  
Po rozklopení do pracovní polohy je pohon podávacího a řezacího ústrojí 
spojen čelními zubovými spojkami. Šnek pak musí být spojen excentrickou čelní 
zubovou spojkou, která zapadá do sebe pouze v jedné poloze, čímž zajistí správnou 
návaznost šneků. Celý adaptér je poháněn různými systémy dle výrobce. Jsou 
poháněny pomocí kardanových hřídelů a mechanických převodů, nebo pomocí 
kardanových hřídelů a hydraulických obvodů. Jejich klady jsou nenáročnost na 
umístění téměř bez nutnosti zásahu obsluhy při rozklopení lišty do pracovní polohy. 
Ovšem jejich velkou nevýhodou je pořizovací cena a náchylnost hydraulických hadic 
na poškození při nevhodném vedení nebo zacházení.  
V této práci se primárně zabývám návrhem nového mechanizmu ke sklápění 
adaptéru. Proto v následujících odstavcích popisuji řešení konkurenčních firem. 
2.3.1 Mechanizmu 1(Obr. 2.4) 
Nejčastěji využívaný mechanizmus, který používá naprostá většina výrobců s 
obdobnou geometrií. Výrobci Claas (Obr. 2.5), Getinghoff (Obr. 2.6), John Deere / Zürn 
(Obr. 2.7), Laverda, New Holland (Obr. 2.8) a Orso. 
 
výhody nevýhody 
+ jednoduchý - největší síla na slabší straně PHM 
+ nízké náklady na výrobu - nechráněný píst 
  
 
 Obr. 2.4 – Schématický model mechanizmu 1.  
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Obr. 2.5 – Detail mechanizmu společnosti Claas. 
 
Obr. 2.6 – Detail mechanizmu společnosti Getinghoff. 
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Obr. 2.7 – Detail mechanizmu společnosti John Dere. 
 
Obr. 2.8 – Detail mechanizmu společnosti New Holland. 
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2.3.2 Mechanizmu 2 (Obr. 2.9) 
Mechanizmus využívá jednoho táhla tlačeného pomocí pevně vedeného 
přímočarého hydromotoru, který je ukrytý v dutém hlavním nosníku adaptéru. K jeho 
vedení slouží dvojice rolen umístěných na oku pístnice. Tento mechanizmus je 
jednoduchý, ale vyžaduje značnou sílu od přímočarého hydromotoru. Nejslabším 
místem je počátek rozklápění, kdy potřebná síla dosahuje vysokých hodnot a tlak 
působí na slabší stranu přímočarého hydromotoru. Dále je tento mechanizmus 
omezen geometrií hlavního nosníku. Pevná i sklopná dutá část musí být v jedné ose. 
Na obrázku 2.10 a 2.11 je fotografie lišty společnosti Cressoni. Jejich řešení spočívá 
ve vodorovném dutém nosníku v celé délce lišty. Společnost BISO vyrábí adaptéry 
na mlátičky New Holland, které mají větší vstupní otvor než konkurenční mlátičky. 
Lišta takto řešená nemůže využít lištu s vodorovným hlavním nosníkem, protože po 
sklopení by lišty byla příliš vysoká.  
výhody nevýhody 
+ jednoduchý - geometrická omezení 
+ nízké náklady na výrobu - PHM s velkou silou 




Obr. 2.9 – Schématický model mechanizmu 2. 
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Obr. 2.10 – Detail mechanizmu společnosti Cressoni při rozklopení. 
 
Obr. 2.11 – Detail mechanizmu společnosti Cressoni při sklopení 
TEORIE ADAPTÉRŮ   
   
BRNO 2012  20 
 
2.3.3 Mechanizmu 3 (Obr. 2.12) 
U této varianty sklápění je celý mechanizmus nahrazen hydraulickým 
obvodem. Hydraulický obvod je tedy výrazně složitější. Využívá dvojici přímočarých 
hydromotorů. Z mechanické stránky je tento mechanizmus jednoduchý, ale složitost 
hydraulických obvodů zvyšuje riziko jejich poškození a zároveň zvyšuje náklady na 
výrobu lišty. Tento systém využívá společnost Getinghoff (Obr. 2.13).  
výhody Nevýhody 
+ jednoduchý - složitější a nákladnější HO 
+  - dražší servis  
+  - náchylnější na poškození HO 
 
Obr. 2.12 – Schématický model mechanizmu 2. 
 
Obr. 2.13 – Detail mechanizmu společnosti Getinghoff. 
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2.3.4 Řešení prototypu společnosti BISO 
Společnost BISO vyvinula prototyp adaptéru na kukuřici (Obr. 2.14). Tento 
prototyp vychází z pevného adaptéru Cornpower 8-75 a má řadu nevhodných 
vlastností i hrubých chyb. 
  
 
Obr. 2.14 – Prototyp společnosti BISO.  
Mezi nevhodné vlastnosti patří určitě výška adaptéru po sklopení. Sklopený 
adaptér je příliš vysoký, což je nebezpečné při transportu po pozemních 
komunikacích, protože řidiči neumožňuje bezpečný výhled z kabiny (Obr. 2.15). Tato 
výška je daná několika nevhodně volenými geometrickými prvky. Například 
nevhodně umístěný mechanizmus je vysoko nad hlavním nosníkem, na rozdíl u 
adaptéru společnosti New Holland, který je umístěn před nosníkem. Další 
nevhodnou konstrukční volbou je naklopení roviny, ve které se mechanizmus 
pohybuje. U prototypu BISO je tato rovina kolmo k vodorovnému povrchu. Naopak 
adaptéru New Holland je rovina mechanizmu nakloněna, to vytváří nižší výšku 
sklopeného adaptéru a lepší výhled z kabiny mlátičky. 
Mezi další hrubé chyby mechanizmu adaptéru patří špatné pevnostní 
nadimenzování táhel a nedostatečná síla přímočarého hydromotoru z důvodu 
nižšího reálného pracovního tlaku mlátičky, oproti tomu, co udává výrobce. Pokles 
tlaku může být dán různými faktory, např. opotřebení systému. Pokles tlaku se běžně 
vyskytuje a je nutné s ním ve výpočtech počítat. Z důvodu těchto závažných 
nedostatků je sklápění adaptéru nefunkční. 
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3 NÁVRH NOVÉHO MECHANIZMU 
 
3.1 CREMONOVA METODA 
Pro návrh a výpočet používám grafickou Cremonovu metodu. Tato metoda se 
využívá především pro statický výpočet prutových soustav. Pro výpočet mechanizmu 
lze Cremonovu metodu také využít, protože mechanizmus lze převést na 
jednoduchou prutovou soustavu. Díky přesným výsledkům grafické metody a v 
kombinaci s parametrickým grafickým softwarem je to velice užitečný nástroj pro 
vytváření a následnou rychlou úpravu kinematických mechanizmů. Zároveň lze 
odečítat hodnoty silového zatížení v libovolné poloze tohoto mechanizmu.  
 
Cremonova metoda je v parametrickém programu složitá soustava čar a 
úseček, kót a vazeb. Na obrázku 3.1 je znázorněna Cremonova metoda pro prototyp 
společnosti BISO. Tento mechanizmus jsem počítal pro porovnání s mými 
navrženými mechanizmy. Mechanizmus je poměrně jednoduchý a ověřil jsem jím 
funkčnost Cremonovi metody v parametrických softwarech. Pro tyto návrhy jsem 
požil software Catia V20. Pro Cremonovu metodu lze požít libovolný parametrický 
grafický software.   
  
 
Obr. 3.1 – Cremonova metoda v parametrickém programu Catia V20. 
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3.2 VOLENÉ PARAMETRY PRO VÝPOČET 
Pro návrh výpočtu jsem byl nucen zvolit některé parametry. Rozměry lišty 
přebírám z výkresů prototypu a reálných hodnot naměřených na pevné liště. Dále 
pro výpočet Cremonovou metodou jsem po konzultaci volil hmotnost sklápěného dílu 
900 kg a polohu těžiště. 
3.3 VÝPOČET PROTOTYPU (MECHANIZMUS 0) 
Pro představu a následné porovnání výsledků zde uvádím výpočet sklápění 
prototypu BISO (Obr. 3.2), kde nejdůležitějším údajem je síla v přímočarém 
hydromotoru. Podle její maximální hodnoty a dalších parametrů je hydromotor 
dimenzován. Vzhledem k použití stejného mechanizmu jako u konkurence je průběh 
sil v PHM velice podobný. Hodnoty sil záleží na jiné geometrii mechanizmu. 
 




















 Úhel sklopení α [°] 
Táhlo 1 Táhlo 2 PHM
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Graf. 3.1 – Průběh sil na prvky mechanizmu prototypu BISO. 
 
Graf. 3.2 – Tabulka maximálních sil v mechanizmu 
Podle maximálních sil PHM odečtených z grafu, stanovím potřebné pracovní 
průměry hydromotoru. Zdvih přímočarého hydromotoru určím z Cremonovy metody 
v parametrickém programu. Pokud je odečtená síla kladná, znamená to, že je prvek 
mechanizmu namáhán na tah. Naopak pokud je odečtená síla záporná, je prvek 
mechanizmu namáhán na tlak.  
Pokud je přímočarý hydromotor namáhaný na tah, znamená to, že tlakové 
médium působí na činnou plochu pístu zmenšenou o plochu průřezu pístní tyče. 
Tento stav označuji tak, že médium působí na slabší stranu pístu. Pokud je 
přímočarý hydromotor namáhán na tlak, působí tlakové médium na celou činnou 
plochu pístu. Tedy píst vyvolá větší sílu, tento stav označuji, tak že médium působí 
na silnějším stavu pístu.    
Z grafu 3.1 vyplývá, že maximální sílu musí přímočarý hydromotor vyvinout 
těsně po zahájení sklápění. Také počáteční síla je velmi vysoká. Přímočarý 
hydromotor vyvolává tahovou sílu, tedy pracovní médium působí na slabší sílu. 
Tento jev je nežádoucí, protože je nutné použít zbytečně velký činný průměr pístnice. 
 Druhé maximum je při úplném zaklopení boku. Tato síla je výrazně menší. 
Přímočarý hydromotor vyvolává tlakovou sílu, tedy pracovní médium působí na 
silnější stranu pístu.  
3.4 NÁVRH NOVÉHO MECHANIZMU 
Při návrhu nového mechanizmu jsem stanovil tyto podmínky. 
- Navrhnout mechanizmus tak, abych odstranil silový problém standardně 
používaného mechanizmu (popsaného v předchozí kapitole 3.3) Díky 
odstranění tohoto jevu dojde ke zmenšení přímočarých hydromotorů, a tím 
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- Navrhnout mechanizmus tak, aby při pracovní poloze a rozklopené 
skladovací poloze mimo sklizeň, byly přímočaré hydromotory chráněny 
proti nepříznivým okolním vlivům. 
- Navrhnout hydraulické vedení tak, aby bylo zamezeno jejich případnému 
porušení. 
- Navrhnout mechanizmus a nosné části adaptéru tak, aby se vzhledově a 
konstrukčně odlišovaly od konkurence. Vycházím z předpokladu, že 
vzhledová odlišnost od konkurence pomůže marketingu. 
3.4.1 Úpravy geometrie hlavního nosníku 
Pro snížení výšky sklopeného adaptéru jsem změnil geometrii hlavního 
nosníku. Ta kvůli velkým zásahům již nebude vycházet z původních rozměrů 
pevného adaptéru.   
Snížil jsem výšku sklápěných boků. Hlavní čep se posunul níž. Tím jsem snížil 
výšku sklopeného adaptéru viz Obr. 3.3. Také jsem samozřejmě naklopil osu čepu 
vůči vodorovné rovině.    
 
 
Obr. 3.3 – Změna geometrie hlavního nosníku. 
 
3.4.2 Návrh mechanizmu verze A 
 
První mechanizmus, pracovně označení jako Mechanizmus A (Obr. 3.4), je 
navrhnut pouze pomocí táhel. Ty jsou jednodušeji namáhaným prvkem, který přenáší 
pouze tahové nebo tlakové napětí. Přímočarý hydromotor je umístěn v hlavním 
nosníku. Vzhledem k velice stísněným rozměrům nosníku jsem tento mechanizmus 
optimalizoval tak, aby výkyv pístnice byl co nejmenší, což nepatrně zvýšilo sílu 
v mechanizmu.  
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Obr. 3.4 – Schématické sklápění mechanizmu A. 
 
 
Obr. 3.5 – Geometrie mechanizmu A. 
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Ze schématu na obrázku 3.4 vyplývá, že při pohybu mechanizmu táhla 2 a 3 
procházejí skrz hlavní čep. Tento jev nebylo možné při tomto geometrickém návrhu 
nijak eliminovat. Hlavní čep bude muset být dělený, což nepatrně konstrukčně i 
technologicky zkomplikuje svařence středového i sklopného nosníku. I přesto tento 
problém je možné mechanizmus využít. 
 
 





V grafu 3.3 jsou znázorněny průběhy všech sil v mechanizmu A. Z průběhu sil 
je patrné, že tímto mechanizmem jsem otočil nepříznivý průběh sil v přímočarém 
hydromotoru. Maximální potřebná síla na hydromotoru je na silnější straně pístu při 
naklopení sklopné části o 62° od vodorovné roviny. Odstraněním nepříznivého 
průběhu sil jsem snížil potřebný průměr pístnice. Dimenzováním přímočarých 
hydromotorů se zabývám v kapitole 3.5.  
 Výkyv přímočarého hydromotoru je pouhých 3,2°. Při zvětšení výkyvu lze 
potřebné síly snížit, ale za cenu zvětšení potřebného prostoru pro přímočarý 
hydromotor. Tento prostor je pak určující pro rozměry pevného nosníku.  
 
 
3.4.3 Vliv naklonění stroje v terénu na funkčnost mechanizmu A 
Při návrhu adaptéru, je nutné počítat s tím, že obsluha bude adaptér sklápět i 





















Úhel sklopení α [°] 
Táhlo 1 Táhlo 2 Táhlo 3 Táhlo 4 PHM
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mechanizmu při bočním naklopení stroje. Stanovil jsem maximální provozní boční 
naklopení +-10°. Toto naklopení bude uvedeno v uživatelském manuálu a adaptér 
opatřen patřičnými samolepkami. V reálu obsluha jen těžko určí, zda je naklopení 
přípustné. Proto mechanizmus navrhuji na maximální naklopení +- 15°, což je 
dostatečné velké naklopení pro podružné práce se zemědělským strojem jako 
je mlátička. I v tomto naklopení bude tedy navržený mechanizmus sklápění plně 
fungovat.  
 Grafy průběhu sil v mechanizmu při bočním naklopení stroje o *15°(Graf 3.5) a  
+15° (Graf 3.6) mají podobný průběh a nejsou úplně podstatný, proto uvádím pouze 
hodnoty maximálních sil v mechanizmu a to v ideálním vodorovném stavu, při 
naklopení +15°a při naklopení -15°. Při kontrole bočního naklopení jsem ověřil, že 
nárůst sil je největší v krajních polohách, tedy při naklopení +-15°. Tyto hodnoty pak 
použiji při kontrolním pevnostním výpočtu i návrhu přímočarých hydromotorů.  
Maximální síla přímočarého hydromotoru při namáhání na tah je FAT = 74,024 
kN a při namáhání na tlak je FAP = 100,902 kN. Hodnoty sil jsou odečteny z grafu 
maximálních sil pro stav +15° a -15°. Nárůst sil při naklopení je o 29,2% na slabší 
straně a o 14,9% na silnější straně přímočarého hydromotoru. Nárůst sil je značný a 
nelze ho zanedbat. Pracovní zdvih přímočarého hydromotoru vychází z Cremonovy 



































NÁVRH NOVÉHO MECHANIZM,U   
   
BRNO 2012  30 
 
Graf. 3.5 – Maximální hodnoty sil v mechanizmu A nakloněného o -15°. 
 
Graf. 3.6 – Maximální hodnoty sil v mechanizmu A nakloněného o +15°. 
3.4.4 Návrh mechanizmu B 
Druhý navržený mechanizmus s pracovním označením Mechanizmus B, je 
navrhnutý pomocí dvou přímých, jednoho lomeného táhla a jedné páky. Páka a 
lomené táhlo je složitěji namáhané. Přímočarý hydromotor je také umístěn v hlavním 
nosníku jako u mechanizmu A. Díky navržené geometrii je výkyv hydromotoru 
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Obr. 3.6 – Schématické sklápění mechanizmu B. 
 
Obr. 3.7 – Geometrie mechanizmu B. 
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Obr. 3.8 – Geometrie páky mechanizmu B. 
 
Ze schématu sklápění na obrázku 3.6 je vidět že táhlo 2 zasahuje do hlavního 
čepu. Tomu lze předejít vhodným zalomením táhla. Zlomení páky je dané geometrií 
mechanizmu.  
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Obr. 3.9 – Orientace sil na páce. 
 
 
Graf. 3.8 – Hodnoty sil v ose x. 
 
Graf. 3.9 – Hodnoty sil v ose y. 
V grafech 3.8 a 3.9 je znázorněn průběh silového zatížení na páce, které je 
rozložené rozloženého do os x a y podle souřadného systému dle obrázku 3.9. 
Z těchto grafů určím stavy největšího zatížení páky. Součtem sil v jednotlivých osách 
na páce si určím zatěžovací stavy. Dva pro zatížení v ose x a dva pro zatížení v ose 
y. Z grafu předpokládám, že největší zatížení bude při sklopení, tedy naklopení 180°.  
  
Naklopení Fx3 [N] Fy3 [N] Fx1 [N] Fy1 [N] Fy2 [N] Fx2 [N] 
Podle zatížení v ose X 
60° -61,45 -19,65 -11,51 -31,52 -51,17 -49,95 
160° 31,89 27,27 10,91 40,38 67,66 20,98 
Podle zatížení v ose Y 
40° -59,01 -19,89 -11,75 -31,96 -51,86 -47,26 
180° 24,87 51,05 43,72 90,53 141,58 -18,85 
Tab. 3.1 – Zatěžovací stavy na páce mechanizmu B. 
 
3.4.5 Vliv naklonění stroje v terénu na funkčnost mechanizmu B 
Stejně jako u mechanizmu A je u tohoto mechanizmu B nutné počítat s tím, že 
obsluha bude lištu užívat i na nevodorovném terénu. Proto je nutné počítat i se 
změnou silových poměrů v mechanizmu. Podmínky pro nakloněný terén jsem 
ponechal stejné. Tedy předepsané maximální boční naklopení +-10° a reálné 
maximální naklopení +- 15°. 
 Uvádím zde pouze hodnoty maximálních sil v mechanizmu a to v ideálním 
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nárůst sil je největší v krajních polohách naklopení. Tyto hodnoty pak použiji při 
kontrolním pevnostním výpočtu a návrhu přímočarého hydromotoru.  
Maximální síla u přímočarého hydromotoru při namáhání na tah je FAT = 
59,230 kN a při namáhání na tlak je FAP = 101,668 kN. Hodnoty sil jsou odečteny 
z grafu maximálních sil pro stav +15° a -15°. Nárůst sil při naklopení je o 29,2% na 
slabší straně a o 14,9% na silnější straně přímočarého hydromotoru. Nárůst sil je 




Graf. 3.10 – Maximální hodnoty sil v táhlech mechanizmu B. 
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Graf. 3.12 – Maximální hodnoty sil v mechanizmu B nakloněného o -15°. 
 
3.5 NÁVRH PŘÍMOČARÝCH HYDROMOTORŮ PRO MECHANIZMY 
Z maximálních sil určených Cremonovou metodou zjistím minimální potřebné 
průřezy přímočarých hydromotorů, ty pak zaokrouhlím na nejbližší vyšší průměr dle 
standardně vyráběných hydromotorů. Pro výběr hydromotorů používám katalogy 
výrobce Hydraulics s.r.o. Tato společnost vyrábí širokou škálu přímočarých 
hydromotorů.  
Mlátičky NewHolland používají hydraulické systém o jmenovitém tlaku 20 
MPa. Ovšem jedná se o teoretický tlak a v reálných tlak bývá menší vlivem různých 
faktorů, jako jsou ztráty, opotřebení hydraulických systému apod. Předpokládám, že 
tyto ztráty nepřesáhnou 10% proto počítám s talkem 18 MPa. Z katalogu výrobce 
volím podle jmenovitého tlaku 20 MPa příslušnou řadu přímočarých hydromotorů 
s označením ZH2 a jmenovitým tlakem 20 MPa. Jejich maximální přípustný tlak je 25 
MPa, což je dostatečný tlak, aby i při přetížení nedošlo k poškození hydromotoru. Na 
obrázku 3.10 jsou rozměry hydromotoru ZH2 a v tabulce 3.2 uvádím nejdůležitější 
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80 45 20106,193 6361,725 95 35 290 80 55 65,5 30 900 
80 50 20106,193 7853,982 95 35 290 80 55 65,5 30 950 
90 50 25446,900 7853,982 105 40 310 85 60 70 35 850 
90 55 25446,900 9503,318 105 40 310 85 60 70 35 1050 
Tab. 3.2 – Vybrané hodnoty rozměru PHM společnosti Hydraulics. [5] 
 
Pro přehlednost jsem údaje od výrobce doplnil o činné plochy přímočarých 
hydromotorů S podle velkého průměru pístu a s podle mezikruží vzniklé velkým 
průměrem a průměrem pístní tyče. Z výsledných sil F mechanizmů a jmenovitého 
tlaku mlátičky Pj jsem si určil potřebné plochy pro stanovení minimálních průřezů 
pístu. F0P je tlaková síla na hydromotoru   
 
                      
     
   
  
 
      
  
              
 
    – tlaková síla na PHM u mechanizmu 0  
   – jmenovitý reálný tlak v mlátičce 
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 Mechanizmus 0 
F0P [N] SF0P [mm
2]   DF0P[mm] Z0 [mm] d01 [mm] 
55 328 3 073,778   60 
700 40 F0T [N] sF0T [mm
2] dF0T[mm] DF0T[mm] 
72 356 4 019,778 50 90 
Mechanizmus A 
FAP [N] SFAP [mm
2]   DFAP[mm] ZA [mm] dA1 [mm] 
100 902 5 605,667   60 
350 40 FAT [N] sFAT [mm
2] dFAT[mm] DFAT[mm] 
74 024 4 112,444 50 90 
Mechanizmus B 
FBP [N] SFBP [mm
2]   DFBP[mm] ZB [mm] dB1 [mm] 
101 668 5 648,222   60 
450 35 FBT [N] sFBT [mm
2] dFBT[mm] DFBT[mm] 
59 230 3 290,556 45 80 
Tab. 3.3 – Určení rozměrů hydromotorů. 
 
V tabulce 3.3 jsou uvedeny síly zjištěné Cramenovou metodou, z nichž jsem 
vypočítal minimální potřebný průřezy S. Následně jsem z tabulky výrobce 
přímočarých hydromotorů (viz tabulka 3.2) určil nejbližší vyšší potřebné průřezy. 
Z tabulky je patrné, že pro stanovení správného rozměru hydromotoru je ve všech 
případech rozhodující slabší strana hydromotoru. Činné rozměry přímočarých 
chydromotorů se u obou nově navržených mechanizmů nezmenšili z důvodu nárůstu 
sil při bočním naklopení stroje. Tento výpočet jsem pro mechanizmus 0 neprovedl a 
lze předpokládat, že po jeho provedení by také došlo k nárůstu sil a zvětšení 
přímočarého hydromotoru u mechanizmu 0.      
Další výhodou obou nově navržených mechanizmů je menší potřebná délka 
zdvihu přímočarého hydromotoru. Zároveň jejich zdvih je výrazně menší než 
maximální doporučený zdvih udávaný výrobcem. Z tohoto důvodu zanedbávám 
výpočet přímočarých hydromotorů na vzpěr. 
Značení pístnic výrobce Hydraulics 
ZH2 D / d x Z  K / M 
D – velký průměr pístnice  d – malý průměr pístnice 
Z – zdvih pístnice   K – natočení vývodů pístnice 
M – maximální provozní tlak 
 
Mechanizmus 0: ZH2 90 / 50 x 700 K / 25 
Mechanizmus A: ZH2 90 / 50 x 350 K / 25 
Mechanizmus B: ZH2 80 / 45 x 450 K / 25
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4 PEVNOSTNÍ VÝPOČTY ČEPŮ  
4.1 VÝPOČET ČEPŮ V MECHANIZMECH 
U obou mechanizmů jsem navrhl hlavní čepový spoj (u obou mechanizmů 
označený A) s bronzovými pouzdry. Ostatní čepové spoje jsou bez pouzder.  
4.2  VÝPOČET ČEPŮ MECHANIZMU A  
 
Obr. 4.1 – Označení čepů v mechanizmu A. 
Označení čepu  A B C D E F G 
Maximální síly v 
čepech FAČX [N] 
8 829 86 911 124 301 124 301 101 268 58 846 100 902 
Tab 4.1 Tabulka zatěžujících sil v čepech mechanizmu A. 
Označení síly v čepech síla FAČX 
A – označení mechanizmu  
Č – síla působící na čep 
X – označení čepu 
 
Materiál čepu  
materiál čepů volím ocel C10 
(dle ČSN 12 010) 
           
             
           
          
Materiál kluzného pouzdra 
Cínový bronz  
(dle normy ČSN 42 3123) 
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         – mez pevnosti 
         – dovolené napětí materiálu v ohybu 
          – dovolené smykové napětí 
         – dovolené tlak  
 
4.2.1 Výpočet hlavního čepu A mechanizmu A 
Výpočet momentového ohybu 
            
      
    
 
      
      
     
 
               
          – síla působící na hlavní čep A v mechanizmu A 
          – délka čepu na otlačení 
           – maximální ohybový moment na čepu A  
 
Návrh průměru 
   
     
  
     
    
     
      
 
  
      √
        
     
 
 
     √
          
       
 
         
Volím průměr čepu na A          . 
         – průměr čepu A 
        – napětí materiálu v ohybu 
 
Výpočet čepu na střih 
   
    
      
     
   
    
  (
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   – střižná plocha čepu  
         – smykové napětí  
 
Kontrola podmínky HMH 
√               




√                
   
   
 
                               
         – mez kluzu materiálu 
           – redukované napětí dle podmínky HMH 
 
Výpočet na otlačení  
  
 
   
    
  
    
        
    
  
     
       
     
                           
         – stykový tlak 
       – šířka táhla 
 
4.2.2 Výpočet čepu B mechanizmu A 
Výpočet momentového ohybu 
             
      
    
 
 (
    
 
)  
         
 
 
      
          
 
              
          – síla působící na čep B v mechanizmu A 
          – délka čepu na otlačení 
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           – maximální ohybový moment na čepu B  
 
Návrh průměru 
   
     
  
     
    
     
      
 
  
      √
        
     
 
 
     √
            
       
 
         
Zaokrouhluji průměr čepu na B          . 
         – průměr čepu B 
        – napětí materiálu v ohybu 
 
Výpočet čepu na střih 
   
    
      
     
   
    
  (




      
      
  
   
        
     
                              
        
   – střižná plocha čepu  
         – smykové napětí  
 
Kontrola podmínky HMH 
√               




√                   
   
   
 
                                 
         – mez kluzu materiálu 
           – redukované napětí dle podmínky HMH 
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         – stykový tlak 
       – šířka táhla 
 
4.2.3 Výpočet čepu C až G 
Vzhledem k neustále cyklickému výpočtu čepů neudávám kompletní výpočet a 
výsledky sdružuji do jedné přehledné tabulky. 
ČEP B C D E F G 
 
FAČ 86 911 124 301 124 301 101 268 58 846 100 902 N 
LAČ 120 50 79 50 120 40 mm 
LAP 60 20 20 20 60 22 mm 
MOAČ 2 607 330 1 553 763 2 454 945 1 265 850 1 765 380 1 009 020 Nmm 
dAČ 48,873 41,128 47,902 38,412 42,916 35,616 mm 
dAČ zaok. 50 50 50 40 50 40 mm 
 AO 212,464 126,612 200,047 201,466 143,856 160,591  DO 227,5 Mpa 
τAD 22,132 31,653 31,653 40,293 14,985 40,148 τDS 117 Mpa 
HMH 323,842 206,958 311,135 319,818 219,268 262,499 Rm 325 Mpa 
pD 28,970 124,301 124,301 126,585 19,615 114,661 pD 260 Mpa 
 
vyhovuje vyhovuje vyhovuje vyhovuje vyhovuje Vyhovuje 
 
Obr. 4.2 – Rozměry PHM ZH2 společnosti Hydraulics. 
 
V rámci úpor a dle výpočtů určuji jednotný průměr čepů na průměr d = 50 mm, kromě 
čepu E a G, kde je průměr daný přímočarým hydromotorem dAč = 40 mm. Všechny 
čepy vyhovují všem požadovaným podmínkám, na ohyb, na střih, podle podmínky 
HMH i na otlačení. Pro porovnání je v pravé části tabulky uvedena dovolená napětí 
k daným podmínkám. 
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4.3 VÝPOČET ČEPU MECHANIZMU B 
 
Obr. 4.2 – Označení čepů v mechanizmu B. 
Označení čepu A B C D E F G H 
Maximální síly 
v čepech FBČX 
8 829 52 927 52 927 119 764 119 764 101 668 69 342 101 668 
Tab 4.3 Tabulka zatěžujících sil v čepech mechanizmu B. 
Označení síly v čepech síla FBČX 
B – označení mechanizmu  
Č – síla působící na čep 
X – označení čepu 
 
Materiál čepu  
materiál čepů volím ocel C10 
(dle ČSN 12 010) 
           
             
           
          
Materiál kluzného pouzdra 
Cínový bronz  
(dle normy ČSN 42 3123) 
 
         
 
         – mez pevnosti 
         – dovolené napětí materiálu v ohybu 
          – dovolené smykové napětí 
         – dovolené tlak  
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4.3.1 Výpočet hlavního čepu A mechanizmu B 
 
Výpočet momentového ohybu 
            
      
    
 
 
    
 
 
      
     
 
 
   
 
            
          – síla působící na hlavní čep A v mechanizmu B 
          – délka čepu na otlačení 
           – maximální ohybový moment na čepu A  
 
Návrh průměru 
   
     
  
     
    
     
      
 
  
      √
        
     
 
 
     √
          
       
 
         
Volím průměr čepu          . 
         – průměr čepu A 
        – napětí materiálu v ohybu 
 
Výpočet čepu na střih 
   
    
      
     
   
    
  (




      
      
  
   
       
     
                             
        
   – střižná plocha čepu  
         – smykové napětí  
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Kontrola podmínky HMH 
√               




√                
   
   
 
                               
         – mez kluzu materiálu 
           – redukované napětí dle podmínky HMH 
 
Výpočet na otlačení  
  
 
   
    
  
    
        
    
  
     
        
     
                          
         – stykový tlak 
       – šířka táhla 
 
4.3.2 Výpočet čepu B 
Výpočet momentového ohybu 
             
      
    
 
 (
    
 
)  
         
 
 
      
          
 
              
          – síla působící na čep B v mechanizmu A 
          – délka čepu na otlačení 
           – maximální ohybový moment na čepu B  
 
Návrh průměru 
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      √
        
     
 
 
     √
            
       
 
         
Zaokrouhluji průměr čepu na B          . 
         – průměr čepu B 
        – napětí materiálu v ohybu 
 
Výpočet čepu na střih 
   
    
      
     
   
    
  (




      
      
  
   
        
     
                              
        
   – střižná plocha čepu  
         – smykové napětí  
 
Kontrola podmínky HMH 
√               




√                   
   
   
 
                                 
         – mez kluzu materiálu 
           – redukované napětí dle podmínky HMH 
 
Výpočet na otlačení  
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         – stykový tlak 




4.3.3 Výpočet čepu C až H 
Vzhledem k neustále cyklickému výpočtu čepů neudávám kompletní výpočet a 
výsledky sdružuji do jedné přehledné tabulky. 
ČEP B C D E F G H  
FBČ 52 927 52 927 119 764 119 764 101 668 69 342 101 668 N 
LBČ 40 34 76 51 65 130 44 mm 
LBP 20 20 60 40 20 33 22 mm 
MOBČ 529 270 449 880 2 275 516 3 053 982 1 652 105 2 253 615 1 118 348 Nmm 
dBČ 28,723 27,209 46,705 51,518 41,978 46,555 40,227 mm 
dBČ zaok. 50 50 50 55 45 50 45 mm 
 BO 43,129 36,659 185,426 186,973 184,672 183,641 125,008  Do 228 Mpa 
τD 13,478 13,478 30,498 25,205 31,962 17,658 31,962 τDS 117 Mpa 
HMH 49,041 43,461 192,803 192,002 192,791 186,170 136,718 Rm 325 Mpa 
p 52,927 52,927 39,921 54,438 112,964 42,672 102,695 pD 260 Mpa 
 
vyhovuje vyhovuje vyhovuje vyhovuje vyhovuje vyhovuje vyhovuje 
 
k 6,63 7,48 1,69 1,69 1,69 1,75 2,38 
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5 PEVNOSTNÍ VÝPOČET MKP 
Pro pevnostní výpočty využívám programy NX I-deas 11 a Marc 2010. 
V programu I-deas jsem si vytvořil modely a sítě potřebné k výpočtu Metody 
konečných prvků pro skořepinový model. Samotný výpočet jsem pak provedl 
v programu Marc 2010 pomocí kontaktních těles. 
 
5.1 PEVNOSTNÍ VÝPOČET MECHANIZMU A 
 
5.1.1 Výpočet táhel 
Mechanizmus A je tvořen systémem přímých táhel, které jsou namáhány 
pouze prostým tahem, nebo tlakem. Proto pro ně existují vždy jen dva maximální 
zatěžující stavy. Jednoduchá táhla jsou tvořena pálenými plechy, složitější jsou pak 
z pálených plechů svařena. Pro snížení tření a zvýšení přesnosti jsou předem pálené 





Obr. 5.1 Obrázek zatížení táhel. 
 
 
Výpočet táhel je proveden pomocí kontaktních těles viz obrázek 5.1. Ve výpočtech 
zastupují náhradní tělesa čepy v mechanizmu. Tyto náhradní tělesa jsou tvořena 
pevnými prvky (Rigid) a jsou připojena k deformovanému tělesu pomocí kontaktů. 
Jedno náhradní těleso je zavazbeno ve všech třech osách a působí zcela pevně. 
Druhé náhradní těleso je pomocí kontrolního uzlu zavazbeno ve dvou směrech a ve 
třetím směru (směr táhla) x je zatíženo namáhanou silou F. Deformované těleso je 





VAZBA NA DEFORMOVANÉM TĚLESU 
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Obr. 5.2 Rozložení napětí na táhle 2 vyvolané maximální tlakovou silou, ta vyvolává napětí 218,3MPa.  
 
 
Obr. 5.3 Rozložení napětí na táhle 2 vyvolané maximální tahovou silou, ta vyvolává napětí 219,7MPa.  
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Obr. 5.3 Rozložení napětí na táhle 3 vyvolané maximální tlakovou silou, ta vyvolává napětí 188MPa.  
 
 
Obr. 5.4 Rozložení napětí na táhle 3 vyvolané maximální tlakovou silou, ta vyvolává napětí 221,7MPa.  
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Táhlo 2 je složené ze tří svařených plechů. Na obrázku 5.3 je znázorněno 
rozložení namáhání při zatížení tahem, kdy se špičky napětí s rostoucím namáháním 
posouvají od osy táhla do stran. Naopak na obrázku 5.2 při namáhání tlakem, jsou 
špičky napětí soustředěny na ose táhla. Toto chování lze přepokládat a dokazuje, že 
výpočet proběhl správně. V táhle dosahují napětí hodnoty 219,7 MPa při namáhání 
na tah a 218,3 MPa při namáhání na tlak.  
Táhlo 3 je složeno ze dvou bočních plechů a dvou kolmo navařených výztuh. 
Na jednom konci táhla je navařena trubka. Použité plechy i tloušťka stěny trubky je u 
všech prvků 10mm. Maxima napětí dosahují hodnoty 221,7 MPa.  
Vzhledem k tomu, že je mechanizmus A složen pouze z přímých táhel a 
výpočty se opakují, uvádím pouze obrázky táhel s největším namáháním. Pro méně 
namáhaná táhla uvádím pouze maximální hodnoty napětí v tabulce 5.1.  






1 62 256 161 86 911 88,95 
2 88 181 219,7 101 268 218,3 
3 124 301 221,7 73 788 188 
4 58 846 169,8 24 073 122 
Tab. 5.1 Tabulka výsledných napětí na táhlech mechanizmu B. 
5.1.2 Pevnostní výpočet pevného nosníku mechanizmu A 
Hlavní nosník je svařenec složený z mnoha dílů. Většinou to jsou jednoduše 
nahraněné plechy o různých tloušťkách v rozmezí 4 – 20 mm. MKP model je 
modelován pomocí střednicových ploch, které jsou nasíťovány pomocí prvku thin-
shell. Vzhledem ke složitosti svařence je model složen z prvku o rozměru 16 mm. Při 
tvorbě sítě jsem usiloval o tvorbu pouze čtyřhranných prvků.   
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Obr. 5.6 Tloušťky plechů na model hlavního nosníku mechanizmu A.  
 
Model hlavního nosníku je pevně uchycen v rovině symetrie nosníku. Dále je 
podepřen v ose z a y v místě uchycení na stroj. Všechny čepy jsou nahrazeny 
pevnými prvky (rigid), tyto pevné prvky jsou zatíženy přes kontrolní body příslušnými 
silami rozloženými do jednotlivých os.  
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Obr. 5.7 Zatížení a zavazbení nosníku mechanizmu A.  
 
Obr. 5.8 Rozložení napětí na hlavním nosníku mechanizmu A při sklopení 72°. Maximální vyvolané 
napětí je 172 MPa. 
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Obr. 5.7 Rozložení napětí na hlavním nosníku mechanizmu A při sklopení 72°. Maximální vyvolané 
napětí je 172 MPa. 
 
Obr. 5.7 Zobrazení deformace nosníku mechanizmu A při sklopení 72° v ose z při 100 násobném 
zobrazení. Maximální vyvolané deformace jsou 0,45 mm. 
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Při výpočtu jsem určil zatěžovací stavy podle maximálních sil v táhlech 
mechanizmu. Pro každou maximální tahovou i tlakovou sílu v jednotlivých táhlech 
jsem určil jeden zatěžující stav. Celkem je stanoveno 5 zatěžovacích stavů. Při 
stanovení zatěžovacích stavů je uvažován i nárůst sil při bočním naklopení stroje. 
V této práci uvádím pouze zatěžovací stav s nejvyšším napětím, ostatní zatěžovací 
stavy vyvolali menší napětí. Výsledné maximální napětí je 172Mpa. Napětí 
nepřekročí mez kluzu. Deformace nosníku v ose z je 0,45 mm a v ose y je 0,55 mm. 
Hodnoty deformací jsou zanedbatelné.   
 
 
5.1.3 Pevnostní výpočet sklopného nosníku mechanizmu A 
Sklopný nosník je svařenec složený z především z jednoduše nahraněných 
plechů o tloušťkách v rozmezí 4 – 20 mm. Model je modelován pomocí střednicových 
ploch a nasíťován pomocí prvku thin-shell. Vzhledem ke složitosti svařence je model 
složen z prvku o rozměru 15 mm. Při tvorbě sítě byla zde snaha o tvorbu pouze 
čtyřhranných prvků.   
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V modelu MKP je hlavní čep A a čep B nahrazeny pevnými prvky (rigid). Oba 
čepy jsou zatíženy přes kontrolní body příslušnými silami od obou čepů. Dále je 
nosník zatížený gravitační silou. Protože sklopný nosník je uchycen pouze za 
zatížené čepy, musí se reakce od čepů a síla od zatížení gravitace vyrušit. Aby 
pevnostní výpočet nekolaboval, musí být MKP model pevně uchycen. Uchytil jsem za 
tři uzly ve třech osách v blízkosti hlavního čepu. V těchto bodech pak vzniká napětí, 





Obr. 5.9 Rozložení napětí na hlavním sklopném nosníku mechanizmu A při sklopení 0°. Maximální 
vyvolané napětí nepřesáhne 100 MPa zanedbáme-li extrémy v okolí uchycujících bodech. 
. 
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Obr. 5.10 Detail rozložení napětí v místě hlavního čep při sklopení 0°. Maximální vyvolané napětí 
nepřesáhne 100 MPa zanedbáme-li extrémy v okolí uchycujících bodech.  
 
 
Obr. 5.11 Detail rozložení napětí v místě hlavního čep při sklopení 40°.   
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Ve sklopném nosníku vznikají malá napětí. Vybral jsem zatěžovací stav 
naklopení nosníku 0° a 40° kdy jsou síly největší. Napětí na nosníku nepřesáhne 100  
MPa. Napětí přesáhne 100 MPa pouze v místech, kde je MKP model uchycen, aby 
nezkolaboval pevnostní výpočet. Reálně v těchto místech je napětí nulové. Vzniklé 
napětí je způsobeno nepřesností těžiště modelu. Hmotnost modelu je 314 kg, abych 
se dostal k reálnějším výsledkům, upravil jsem gravitační zrychlení tak, aby se model 
choval jako by měl volenou výpočtovou hmotnost 900 kg. Bohužel neznám přesnou 
polohu těžiště. Z tohoto důvodu se mnou vypočítané výsledky nepatrně liší od 
reálných.     
    
 
5.2 PEVNOSTNÍ VÝPOČET MECHANIZMU B 
 
5.2.1 Pevnostní výpočet táhel mechanizmu B 
Výpočet táhel i lomeného táhla je stejný. Stejně tak proběhl pomocí kontaktních těles 
u mechanizmu A (Obr. 5.1). Pouze lomené táhlo má rozdílné namáhání, kromě 
namáhání prostým tahem a prostým tlakem je namáháno na ohyb, který vyvolává 
největší napětí.    
 
 
Obr. 5.12 Napětí na táhle 3 vyvolané maximální tlakovou silou, ta vyvolává napětí 160,6MPa.  
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Obr. 5.13 Napětí na táhle 3 vyvolané maximální tlakovou silou, ta vyvolává napětí 147,5MPa.  
 Obr. 5.14 Napětí na lomeném táhle 2 vyvolané maximální tlakovou silou,  
ta vyvolává napětí 176,6MPa.  
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Obr. 5.15 Napětí na lomeném táhle 2 vyvolané maximální tlakovou silou, 
 ta vyvolává napětí 209,7MPa.  
 
Táhlo 3 je svařeno ze dvou plechů a Na obrázcích je znázorněno namáhání 
táhla 3 a lomeného táhla 2, táhlo 1 je přímé táhlo s malým namáháním a výsledky 
jsou uvedeny pouze v tabulce výsledků.  
 
U táhla 3 vlivem nepřesnosti kontaktu mezí kontaktním tělesem a 
deformovatelným tělesem je napětí vyšší. Hlavně v místě kontaktu mezi čepem a 
trubkou táhla vznikají neodpovídající napětí. Vzhledem k tomu, že napětí nepřesáhla 
hodnotu meze kluzu materiálu, lze usoudit, že táhlo nebude deformováno a 
namáhání přenese bez problémů.     
 
Z obrázku vyplývá, že lomené táhlo je nejvíce namáháno na vnitřním rádiusu. 
Toto napětí se blíží k mezi kluzu a vlivem střídavého namáhání je toto místo jedno 
z rizikových míst na celém mechanizmu. V případě nečekaného nárůstu napětí 
v mechanizmu u reálného stroje, se na tomto místě objeví plastické deformace a 
následně praskliny ve vrstvě barvy. Později se pak barva začne loupat a místo 
korodovat. Společnost Biso stejně jako většina konkurenčních firem používá na své 
stroje práškové barvy, které při větších deformacích praskají a nedrží nadále na 
povrchu součásti.   
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1 52 927 120,4 14 555 97,36 
2 119 764 209,7 100 481 176,6 
3 39 655 147,5 69 342 160,6 
Tab 5.2 Tabulka výsledků namáhání táhel mechanizmu B. 
 
 
5.2.2 Pevnostní výpočet páky mechanizmu B 
Páka je více namáhaná a vybral jsem čtyři zatěžovací stavy. Páka je počítána 
podobným způsobem jako táhla, jeden čepy jsou opět nahrazeny pevnými tělesy 
pomocí pevných prvků (rigid). U čepu jedna je zamezen posuv ve všech směrech, na 
čepu dva je zatížení v obou zatížených osách. A čep 3 je podepřen a zatížen silou 














1 40 -47,26 -51,86 -59,01 100,1 
2 60 -49,95 -51,17 -61,45 196,7 
3 160 20,98 67,66 31,89 205,3 
4 180 -18,85 141,58 24,87 212,5 
Tab 5.3 Tabulka zatěžujících sil v mechanizmu B 
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Obr 5.16 Rozložení napětí na zakřivené páce. Špička napětí je 212,5 MPa. 
 
 
Obr 5.17 Rozložení deformací na zakřivené páce v ose y. 
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 Na obrázku 5.16 je znázorněn průběh namáhání zakřivené páky. Špička 
napětí je 212,5 MPa na vnitřním rádius zakřivení páky a nachází se v místě umístění 
čepu. Vzhledem k velkému střídavému namáhání je to místo také rizikové.  
V případě nečekaného nárůstu sil v mechanizmu u reálného stroje, se na tomto 
místě objeví plastické deformace a následně praskliny ve vrstvě práškové barvy. 
Obrázek 5.17 zobrazuje deformace ve směru osy y. Maximální deformace je 0,2 mm.   
 
5.2.3 Pevnostní výpočet hlavního nosníku mechanizmu B 
Nosníky jsou podobné konstrukce jako nosníky u mechanizmu A. Na svařenec 
hlavního nosníku jsou také použity jednoduše hraněné plechy o různých tloušťkách 
v rozmezí 4 – 20 mm. Na střednicový model pro výpočet MKP je vytvořena síť z thin-
shell prvků o rozměru 16 mm. Při tvorbě sítě byla zde snaha o tvorbu pouze 




Obr. 5.18 Tloušťky plechů na model hlavního nosníku mechanizmu B 
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. Obr. 5.19 Tloušťky plechů na model hlavního nosníku mechanizmu B 
 
 
Obr. 5.20 Rozložení napětí na hlavním nosníku mechanizmu A při sklopení 66°. Maximální vyvolané 
napětí je 209 MPa. 
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Obr. 5.21 Rozložení napětí na hlavním nosníku mechanizmu A při sklopení 66°. Maximální vyvolané 
napětí je 209 MPa. 
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Obr. 5.22 Zobrazení deformace nosníku mechanizmu B při sklopení 66° od vodorovné roviny, při 100 
násobném zobrazení. Maximální vyvolané deformace jsou 0,76 mm. 
 
Zatěžovací stavy jsem určil podle maximálních sil v táhlech mechanizmu a ve 
hlavním čepu. Pro maximální tlakové i tahové síly v každém táhle jsem určil 
zatěžovací stavy pro výpočet MKP. Celkem jsem stanovil 4 zatěžovací stavy. Při 
jejich stanovení je uvažován i nárůst sil při bočním naklopení stroje. Na obrázku 5.20 
a 5.21 je zobrazen zatěžovací stav s nejvyšším napětím. Výsledné maximální napětí 
je 209 MPa. Toto napětí nezpůsobí plastické deformace. Deformace při tomto napětí 
je 0,76 mm v ose y.  
 
5.2.4 Pevnostní výpočet sklopného nosníku mechanizmu B 
Sklopný nosník mechanizmu B je svařenec složený z jednoduše nahraněných 
plechů o tloušťkách v rozmezí 4 – 20 mm. MKP model je opět namodelován pomocí 
střednicových ploch a nasíťováním pomocí prvku thin-shell o rozměru 16 mm. Při 





Obr. 5.23 Tloušťky plechů na model sklopného nosníku mechanizmu B 
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Obr. 5.24 Tloušťky plechů na model sklopného nosníku mechanizmu B 
 
 
Obr. 5.25 Rozložení napětí na hlavním sklopném nosníku mechanizmu A při sklopení 0°. Maximální 
vyvolané napětí nepřesáhne 100 MPa 
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Obr. 5.26 Rozložení napětí na hlavním sklopném nosníku mechanizmu A při sklopení 0°. Maximální 
vyvolané napětí nepřesáhne 100 MPa 
 
Během celé ho procesu sklápění vznikají ve sklopném nosníku malá napětí 
nepřesahující 100 MPa. Na obrázku je zatěžovací stav při rozklopeném adaptéru. 
Místa kde napětí překročí 100 MPa jsou v uzlech za které je model uchycen, aby 
nezkolaboval pevnostní výpočet. Reálné napětí v těchto jsou nulová. Vzniklé napětí 
je způsobeno nepřesností těžiště modelu. Hmotnost modelu je 308 kg, abych se 
dostal k reálnějším výsledkům, upravil jsem gravitační zrychlení tak, aby se model 
choval jako by měl volenou výpočtovou hmotnost 900 kg Bohužel neznám přesnou 
polohu těžiště. Z tohoto důvodu se mnou vypočítané výsledky nepatrně liší od 
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6 DALŠÍ KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
Společnost BISO nakupuje většinu funkčních částí od společnosti New Holland. 
A to čelní zubové spojky, převodové mechanizmy i sečící segmenty, které obsahují 
vtahovací řetězy a řezací nože včetně jejich převodových ústrojí.  
Systém pohonů musí být zachován jako u sklopné lišty New Holland. Kde je 
kardanovými hřídeli přiveden výkon na kraj pevného rámu, odkud je pomocí řetězů 
převeden na rozváděcí hřídele, ty pohání vtahovací řetězy a řezací nože. Dále je na 
jedné straně sklopného adaptéru stejným řetězovým převodem poháněna pomocná 
hřídel. Ta pohání samostatný šnek. Pomocná hřídel musí být na liště z důvodu 
zajištění nepřetržitých otáček podávacího šneku. Pokud by se šnek zastavil, došlo by 
k zanesení stroje a následnému přerušení práce. Šnek nemůže být poháněn 
rozváděcími hřídeli, protože na hřídelích jsou bezpečnostní spojky, které chrání 
sečící segmenty před přetížením.    
 
















ROZVADĚCÍ HŘÍDEL POMOCNÁ HŘÍDEL 
PRO POHON ŠNEKU 
ŘETĚZOVÝ PŘEVOD PRO POHON 
ROZVADĚCÍHO HŘÍDELE 
ŘETĚZOVÝ PŘEVOD PRO POHON 
PODÁVACÍHO ŠNEKU 
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7 ZÁVĚR 
Cílem této diplomové práce byla modifikace adaptéru na sklízení kukuřice BISO 
Schrattenecker model Cornpower 8-75. V diplomové práci jsou vytvořeny dvě verze 
sklápěcího adaptéru s využitím dvou odlišných mechanizmů sklápění. Oba navržené 
mechanizmy se odlišují od mechanizmů používaných u konkurenčních firem. 
Mechanizmy jsou navrženy s velkou přesností pomocí Cremonovi metody a 
parametrického softwaru. Navržené geometrie mechanizmu musí být dodržena, i její 
drobná změna změní výsledné silové poměry a mechanizmus nemusí být funkční. 
Stejně tak je nutné dodržet rozměry hydromotorů. Vzhledem k navrženým 
mechanizmům byly vytvořeny zcela nové nosné rámy. Mechanizmy a nové nosné 
rámy byly zkontrolovány pomocí výpočtů MKP.  
 
 
Obr. 7.1 Boční pohled na sklopený adaptér. 
 
 Při návrhu byly odstraněny veškeré nedostatky původního prototypu. Hlavní 
vnější rozměry obou nově navržených nosných rámů jsou shodné. Na obrázku 7.1 
vidíme sklopený adaptér včetně sklopených naváděcích krytů. Při porovnání 
s obrázkem 2.15 je vidět že bylo docíleno snížení sklopeného adaptéru. Také díky 
naklopením roviny mechanizmu (tedy i hlavního čep) došlo ke zlepšení výhledu 
z kabiny a tím zvýšení bezpečnosti při transportu.  
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Obr. 7.3 Pohled na rozklopený sklopený adaptér s mechanizmem A. 
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Obr. 7.4 Pohled na rozklopený sklopený adaptér s mechanizmem B. 
. 
U obou rozklopených adaptérů je přímočarý hydromotor zcela ukrytý v nosníku. 
Při porovnání obou adaptéru jsou konstrukce vzhledově podobné. Díky velkým 
nosníkům jsou všechny části mechanizmu dobře ukryty a chráněny před 
poškozením. Zároveň chrání neopatrné osoby před zraněním. Vzhledově jsou oba 
rámy velice podobné a mají spoustu společných prvků. Oba rámy jsou vybaveny 
montážními otvory pro montáž a demontáž celého mechanizmu. V této práci byly 
vytvořeny dvě plně funkční verze sklápění, které do této problematiky přináší nové a 
















SEZNAM POUŽITÝCH ZDROJŮ 
[1]  Wikipedia: Kukuřice setá. [online]. [cit. 2012-05-22]. Dostupné z: 
http://cs.wikipedia.org/wiki/Kuku%C5%99ice_set%C3%A1 
 
[2] KROUPA, P., HŮLKA, J., KOVAŘÍČEK, P.: Stroje pro pěstování a sklizeň zrnin, 2. 
upr. vyd., Praha: Ústav zemědělských a potravinářských informací, 2002, 65 s., ISBN: 
80-7271-126-1 
 
[3]  New Holland [online]. 2012 [cit. 2012-05-22]. Dostupné z: http://www.newholland.com 
 
[4]  BISO Schrattenecker [online]. 2012 [cit. 2012-05-28]. Dostupné z: http://www.biso.sk/ 




















SEZNAM PŘÍLOH  
 
Výkresy:  2-S01-001/01  Sestava adaptéru A 
2-S21-001/01   Sestava adaptéru B 
 
Příloha 1:  Tabulka hydromotorů společnosti Hydraulics cs. 
 
 
 
